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A Càlculs
A.1 Dinàmica del carro
El carro, amb una massa total mcarro = 1393 g, està fabricat principalment amb peces 
d’alumini, però amb alguns elements d’acer, de llautó i de plàstic, com es pot apreciar a la 
Taula A.1.
Material Massa % Densitat
Alumini 957 g 68,7 2,7 g/cm3
Acer 359 g 25,8 7,8 g/cm3
Plàstic 45 g 3,2 1,5 g/cm3
Llautó 32 g 2,3 8,4 g/cm3
Taula A.1 Densitat dels materials que componen el carro
La posició exacte del centre de masses del carro, respecte a l’origen de coordenades del carro 
és la següent:
x = 88,98 mm
y = 0,03 mm
z = 3,00 mm
La Fig. A.1 mostra les forces que actuen sobre el carro, així com la posició del centre de 
masses. El carro és estirat per la corretja amb una força F, i dues forces de fricció s’oposen al 
moviment: la força de fricció en els contactes, CfF , , aplicada al centre de la barra, i la força 
de fricció dels patins amb la guia, PfF , . La primera és de valor constant, depenent de la 
càrrega dels contactes, i en el cas més crític, pot arribar a
N40, =CfF
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La segona és proporcional a la força normal de contacte dels patins amb la guia, de forma que
( )21, NNF guiapatíPf +×= -m (A.1)
Fig. A.1 Diagrama de forces del carro
Igualant les forces verticals en un i altre sentit,
gmNN carro ×=+ 21 (A.2)
i igualant els moments que fan les forces en el centre de masses,
21,, 22
NlNlFhFcFd PfCf ×=×+×+×+× (A.3)
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es pot calcular la força F que s’ha d’aplicar per mitjà de la corretja per a aconseguir 
l’acceleració desitjada del carro, essent
amFFF carroPfCf ×++= ,, (A.4)
Per aconseguir una acceleració del carro a = 9,5 m/s2, amb les característiques geomètriques i 
dels contactes que mostra la Taula A.2, s’obtenen els resultats presentats a la Taula A.3.
mcarro 1393 g
l 106,00 mm
d 8,51 mm
h 42,24 mm
c 6,20 mm
mpatí-guia 0,18
Ff,C 40 N
Taula A.2 Valors característics del carro i dels contactes
F 56,11 N
N1 -1,16 N
N2 14,82 N
Ff,P 2,88 N
Taula A.3 Resultats
A.2 Força de fregament entre el carro i els elements fixes
La força de fregament entre el carro i els elements fixes a la bancada, és a dir, les guies i la 
barra, és la que s’oposa al moviment del carro i es pot separar en dos termes:
contactesguies fff
FFF += , (A.5)
essent N88,2=
guiesf
F , calculat a l’apartat anterior per a un coeficient de fregament dels patins 
amb les guies 18,0=guiesm (en el pitjor cas, segons les dades del fabricant per al material 
Iglide® J) i
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contactescontactesf FF contactes m×= (A.6)
on la càrrega total dels contactes Fcontactes és la suma de les forces en els 10 contactes,
icontacte
i
contactes FF å
=
=
10
1
(A.7)
El coeficient de fregament en el contacte dels coixinets amb la barra és 2,0=contactesm (es pren 
el cas més crític, sense lubricar).
Encara que no es preveu que, en el funcionament normal de la màquina, tots el contactes 
siguin carregats al màxim, per a calcular el fregament es considera que cada contacte està 
carregat amb N20=
icontacte
F . La força de fregament en els contactes és, aleshores,
N402,02010 =××=
contactesf
F
Cal remarcar que per al càlcul se suposa una correcta distribució de les càrregues aplicades en 
els contactes, de forma que les càrregues en ambdós costats siguin simètriques. Si les 
càrregues no es distribuïssin correctament, apareixeria un component de fregament del 
contacte lateral del patí amb la guia.
La força de fregament total entre el carro i els elements fixes és, en el cas més crític,
Ff = 42,88 N
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A.3 Coeficient de fregament aparent entre la politja i la corretja
El fet que la politja i la corretja siguin dentades fa necessari estimar un coeficient de 
fregament aparent entre aquests dos elements. A causa de les dents, aquest coeficient no 
coincideix amb el corresponent a una superfície de polièster en contacte amb una de llautó.
Per a calcular el coeficient de fregament aparent se suposa el cas on dues dents de diferents 
materials estan en contacte i s’exerceixen dues forces, F i N, com mostra la Fig. A.2.
Fig. A.2 Esquema de forces en el contacte entre dues dents de perfil trapezoïdal
Igualant a zero la suma de forces verticals es té:
0=å VF (A.8)
NFN fc =×-× aa sincos (A.9)
cf NF ×= m (A.10)
( )ama sincos ×-×= cNN (A.11)
I igualant a zero la suma de les forces horitzontals:
0=å HF (A.12)
FFN fc =×+× aa cossin (A.13)
cf NF ×= m (A.14)
( )ama cossin ×+×= cNF (A.15)
N
Nc
Ff
 a
F
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Aleshores, es defineix el coeficient de fregament aparent com
ama
amam
sincos
cossin
×-
×+
==
N
F
aparent (A.16)
Per a la corretja i politja d’aquest projecte, l’angle que formen les dues cares de la dent és
º60=a
i el coeficient de fregament entre el polièster i el llautó s’aproxima a
18,0=m
Així, d’aquest càlcul s’obté un coeficient de fregament aparent
78,2=aparentm
A.4 Tensió mínima de la corretja per a evitar el lliscament
La condició límit de lliscament d’una corretja que abraça una politja motriu un angle a , ve 
donada per l’expressió
am ×= aparente
T
T
2
1 (A.17)
essent 21 TT > les tensions de la corretja a un costat i a l’altre del carro, i aparentm el coeficient 
de fregament aparent entre la politja i la corretja, calculat a l’apartat A.3.
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La Fig. A.3 mostra el moment més crític per a que hi hagi lliscament, en el moment en què el
carro accelera, ja que la força de fregament fF , que s’oposa a l’avanç del carro, és de sentit 
contrari a l’acceleració.
Fig. A.3 Diagrama de forces per al carro en acceleració, el moment més crític per al lliscament
Suposant que la politja B és d’inèrcia menyspreable, la tensió 1T de la corretja és la mateixa a 
un costat i a un altre d’aquesta politja. Així, imposant la condició d’equilibri de la politja B, 
21
tensorFT = (A.18)
i sabent que
amFTT f ×=-- 21 (A.19)
essent m la massa total del carro i a , l’acceleració del carro.
La força mínima que ha de fer el tensor per a evitar el lliscament, quan el carro accelera de la 
politja A a la politja B, combinant les  equacions (A.17), (A.18) i (A.19), ve donada per 
l’expressió
1
)(2
-
×+××
= ×
×
am
am
aparent
aparent
mín e
eFam
F ftensor (A.20)
on els paràmetres prenen els valors següents:
Ftensor
 Politja A
 (motriu)
Politja B
Ff
T1
T1 T2
a
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m = 1,393 kg
a = 9,5 m/s2
Ff = 42,88 N
maparent = 2,78
a = p rad
Substituint aquests valors a l’expressió (A.20) s’obté, finalment,
NF
míntensor
25,112=
Cal remarcar que, per a aquests càlculs, s’ha considerat la corretja com un element de rigidesa 
infinita i de massa negligible.
A.5 Tensió de treball de la corretja
El tensor de la corretja, aprofitat d’una impressora comercial, està dissenyat per a funcionar 
exercint una força F = 216 N (repartit en 2 molles idèntiques) amb una compressió de les 
molles Dl = 12 mm. Cada molla té una longitud inicial L0 = 25,4 mm i una constant de 
rigidesa k = 9 N/mm.
Per a integrar aquest tensor en la màquina que s’ha dissenyat, s’han fixat unes condicions de 
funcionament per sota de les nominals en el funcionament d’una impressora, però amb un 
coeficient de seguretat que garanteixi que la corretja no patina damunt la politja en les 
condicions més crítiques de funcionament.
Així, es fixa una compressió de les molles Dl = 9,4 mm, que equival a una força exercida pel 
tensor
N20,1694,9922 =××=D××= lkFtensor (A.21)
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Com s’ha vist a l’apartat anterior, la força mínima que ha d’exercir el tensor per evitar el 
lliscament de la corretja és
N25,112=
míntensor
F
amb la qual cosa el coeficient de seguretat per evitar el lliscament esdevé
5,1
25,112
20,169
===
míntensor
tensor
s F
FC (A.22)
En aquestes condicions, la tensió de treball de la corretja és
N6,84
21
== tensor
FT (A.23)
A.6 Sol·licitacions de la corretja
La corretja està sotmesa a tensions variables, de valor màxim T1 = 84,6 N i les seves 
característiques són les següents:
- Secció: MXL
- Amplada: 16 mm
- Pas de dent: 2,032 mm (0,080”)
- Material: Polièster reforçat amb fibres de KevlarÒ
L’amplada d’aquesta corretja no és estàndard sinó que ha estat fabricada expressament per a 
una impressora que comercialitza l’empresa. Aquest fet fa difícil estimar la vida útil teòrica de 
la corretja, tant per l’excepcionalitat del cas com per les característiques del cicle que fa la 
màquina. En canvi, la corretja ha estat validada, per a la seva utilització en algunes 
impressores, mitjançant un procés d’assaig experimental.
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Els requisits que es demanen al proveïdor de la corretja, així com els assajos experimentals 
realitzats per a validar la corretja es detallen a continuació i són els criteris principals de 
selecció de la corretja per al banc d’assaig que s’ha dissenyat.
El conjunt de la corretja, és a dir els seus dos ramals, units amb la grapa inversora, ha de 
resistir 9 milions de cicles de fatiga. Cada cicle comença amb una força de tensió de 32 N, 
augmenta fins a 232 N  i decreix fins a 32 N novament. Igualment, el conjunt ha de resistir 
una força puntual 450 N sense trencar-se.
El protocol d’assaig resumit per a la verificació d’una corretja és el següent:
- La longitud total a assajar ha de ser de 600 mm, inclosa la grapa.
- La freqüència ha de ser de 40 cicles per segon.
- L’assaig finalitza quan la corretja o la grapa es trenquen o si s’arriba als 11 milions de 
cicles.
En principi, doncs, la corretja ha de resistir correctament, amb les condicions de funcionament 
del banc d’assaig, els 9 milions de cicles. No obstant, es recomana a l’usuari la seva 
substitució abans d’arribar a aquest nombre de cicles. 
A.7 Càrrega radial del motor
La força radial, Fr, aplicada a l’eix del motor per mitjà de la corretja té un valor, en cada 
instant, igual a la suma de les tensions en les dues branques de la corretja
21 TTFr += (A.24)
El valor d’aquesta força no és constant, sinó que evoluciona al llarg de cada cicle de la 
màquina. Es distingeixen 8 trams per cicle que corresponen als 3 trams del perfil de velocitat 
trapezoïdal en els dos sentits de moviment del carro, més els dos trams de repòs abans de 
canviar de sentit.
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El cicle es divideix en dues meitats diferenciades (Fig. A.4), la primera en què el carro es mou 
del motor cap al tensor, i la segona en què es mou del tensor cap al motor. Per al càlcul es 
pren com a sentit positiu de les forces i acceleracions els sentits dibuixats a la Fig. A.3
(apartat A.4), és a dir, els corresponents al moviment des del motor cap al tensor.
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Fig. A.4 Evolució de la força radial aplicada a la politja durant un cicle complet de la màquina.
La tensió T1 és constant en tot moment i de valor la meitat de la força que fa el tensor
N6,84
2
20,169
21
=== tensor
FT , (A.25)
i la tensió T2 es pot determinar, per a cada tram, mitjançant l’expressió
amFTT carrof ×--= 12 (A.26)
La massa del carro és mcarro = 1,393 kg i, en les condicions més crítiques, la força de 
fregament és Ff = 42,88 N i l’acceleració del carro a = 9,5 m/s2 (tant en l’acceleració com en 
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la frenada). A la Taula A.4 es poden veure aquests valors per a cada tram, amb el signe 
corresponent, així com també la força radial resultant a l’eix del motor, Fr.
a [m/s2] Ff [N] T2 [N] Fr [N]
Moviment del motor cap al tensor
Acceleració 9,5 42,88 28,49 113,09
Velocitat constant 0 42,88 41,72 126,32
Frenada -9,5 42,88 54,95 139,55
Repòs 0 0 84,60 169,20
a [m/s2] Ff [N] T2 [N] Fr [N]
Moviment del tensor cap al motor
Acceleració -9,5 -42,88 140,71 225,31
Velocitat constant 0 -42,88 127,48 212,08
Frenada 9,5 -42,88 114,25 198,85
Repòs 0 0 84,60 169,20
Taula A.4 Condicions de funcionament per a cadascun dels 8 trams del cicle
A.8 Verificació dels rodaments del motor
L’eix del motor (DunkermotorenÒ GR80X80) està suportat per dos rodaments de boles, les 
característiques dels quals es mostren a la Taula A.5.
Rodament Fabricant Tipus d [mm] D [mm] B [mm] C [N]
A NMB - Minebea De boles 12 28 8 5070
B NMB - Minebea De boles 12 28 8 5070
Taula A.5 Característiques dels rodaments del motor DunkermotorenÒ GR80X80
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sdf
Els dos rodaments estan separats per una distància mmd BA 160=- i el centre de la politja 
dista del centre del rodament A mmd PA 26=- .
L’eix del motor està sotmès únicament a forces radials. Per un costat una força Fr, d’intensitat 
variable, és aplicada al centre de la politja per mitjà de la corretja dentada, i per altre costat 
apareixen les reaccions AR i BR , de component únicament radial.
Tot i que la força radial aplicada a la politja varia de forma esglaonada, per al càlcul de la vida 
dels rodaments es considera una força mitjana, FP, que es pren com constant per a tot el cicle. 
Aquesta força ve determinada per l’expressió (A.27), on 
ir
F és el valor de la força radial per a 
cada esglaó i qi l’angle girat pel motor en aquest esglaó.
( )
N21,1803
3
=
×
=
å
å
i
ir
P
i
F
F
q
q
(A.27)
Considerant aleshores el problema com un problema estàtic, igualant les forces i els moments 
a zero,
ï
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ö
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è
æ
+=
þ
ý
ü
×=×
+=
-
-
-
-
--
BA
PA
PB
BA
PA
PA
BBAPPA
BPA
d
dFR
d
dFR
RdFd
RFR
1
(A.28)
I s’obté que:
N23,198=AR
N02,18=BR
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La reacció en el rodament A és la més elevada i, per tant, és el rodament que tindrà una  vida 
inferior i el que s’estudiarà.
Com que 
0=axialF ,
la càrrega dinàmica equivalent és, per al rodament A,
N23,198== ARP
Llavors, es pot estimar la vida del rodament mitjançant l’expressió
rodament
6
3
10 rev101673023,198
5070
×=÷
ø
ö
ç
è
æ
=÷
ø
ö
ç
è
æ=
p
P
CL (A.29)
essent C la càrrega dinàmica de base pròpia del rodament i p un exponent de valor 3 per als 
rodaments de boles.
L’equivalència entre una revolució del rodament (i del motor) i un cicle complet de la 
màquina és
rodamentrodamentmàquina rev01,41revcicle1 =×
=
politjar
L
p
(A.30)
Així, la vida dels rodaments del motor s’estima en 407,96 · 106 cicles complets de la màquina.
Suposant que un assaig pot durar fins a 9 · 106 cicles, els rodaments del motor podrien 
suportar fins a 45 assajos.
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A.9 Càlculs del mecanisme actuant
A.9.1 Estimació de la rigidesa aparent desitjada
Es defineix la rigidesa aparent del mecanisme, kap, com la variació de la força aplicada en el 
contacte en funció del seu desgast,
dD
D
=
Fkap (A.31)
Per a fixar la kap màxima se segueix el següent criteri: la variació de la força deguda al desgast 
del contacte no ha d’excedir el 2,5 % de la força nominal aplicada al contacte
( nomFF %5,2£D ), considerant que, com a màxim, el contacte pot tenir un desgast, al llarg de 
l’assaig de 0,5 mm ( mm5,0£Dd ).
La força nominal que es pot aplicar al contacte, per a obtenir una pressió P = 500 kPa, amb 
una àrea de contacte A = 60 mm2, és
N30=×= APFnom (A.32)
I per tant, la variació de força admissible és
N75,0%5,2 ==D nomadm FF (A.33)
La rigidesa aparent en el contacte ha de ser, doncs, com a màxim,
mm
N5,1
5,0
75,0
==
D
D
=
màx
adm
màxap
Fk
d
(A.34)
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A.9.2 Disseny del mecanisme de palanca
Posteriorment al disseny del sistema de fixació del tros de coixinet, cal fixar la relació de 
palanca del mecanisme. El criteri seguit per a fixar la distància L, de l’articulació al centre de 
la ròtula, consisteix en minimitzar el desplaçament vertical de l’eix del contacte, Dz, quan 
aquest es desgasta i, per tant, es desplaça horitzontalment Dd. Així s’assegura que la força és 
sempre horitzontal i coneguda en funció de la compressió de la molla.
Per al càlcul es considera que la ròtula no pot girar ja que, altrament, el centre del contacte 
coincideix sempre (després de la fase de rodatge) amb l’eix de la barra. La distància 
horitzontal dy, entre el centre de la ròtula i el centre del contacte varia entre 14,5 mm i 14 mm 
degut a un desgast màxim del contacte Dd = 0,5 mm. Per a simplificar el càlcul es pren un 
valor promig constant dy = 14,25 mm. A la Fig. A.5 es poden veure les distàncies que 
caracteritzen el mecanisme de palanca, que s’utilitzen per a l’estudi.
Fig. A.5 Geometria de la palanca per a carregar el contacte
L’angle girat pel mecanisme a causa del desgast és molt petit i, per tant, el desplaçament 
vertical de l’eix del contacte es pot aproximar per
dy
dm
dc
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(A.35)
La Fig. A.6 mostra el desplaçament vertical de l’eix del contacte en funció de la distància 
vertical entre l’articulació de la palanca i el centre de la ròtula. El valor dc interessaria que fos 
el més gran possible però, en realitat, està limitat per una qüestió de volum, i sobretot de 
massa, del carro. S’ha fixat el punt d’equilibri entre aquests dos criteris en dc = 65 mm de 
forma que, per a un desgast màxim del contacte Dd = 0,5 mm el desplaçament vertical de l’eix 
del contacte és Dz = 0,110 mm.
0
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Fig. A.6  Dz en el punt de contacte segons la distància dc, per a un desgast  en el contacte Dd = 0,5 mm
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La Taula A.6 mostra la distribució del desplaçament vertical de l’eix del contacte, Dz, en 
funció de la distància dc i el desgast del contacte, Dd.
dc [mm]
55 60 65 70 75
0,05 0,013 0,012 0,011 0,010 0,010
0,1 0,026 0,024 0,022 0,020 0,019
0,15 0,039 0,036 0,033 0,031 0,029
0,2 0,052 0,048 0,044 0,041 0,038
0,25 0,065 0,059 0,055 0,051 0,048
0,3 0,078 0,071 0,066 0,061 0,057
0,35 0,091 0,083 0,077 0,071 0,067
0,4 0,104 0,095 0,088 0,081 0,076
0,45 0,117 0,107 0,099 0,092 0,086
Dd [mm]
0,5 0,130 0,119 0,110 0,102 0,095
Taula A.6 Distribució de Dz [mm] en funció de dc i Dd
Per a acabar de caracteritzar el mecanisme de palanca, resta fixar dos paràmetres principals: la 
distància de l’articulació al centre de la molla, dm, i la rigidesa de la molla, km. Per qüestions 
d’espai en el disseny integral del carro, la distància de l’articulació al centre de la molla es 
fixa en dm = 81,94 mm.
Segons la geometria de la palanca, definida per dc i dm, la relació entre la força aplicada al 
contacte, F, i la força exercida per la molla, Fm, és
c
m
m d
d
F
F
= (A.36)
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I anàlogament, la relació entre el desgast del contacte, dD , i l’allargament de la molla, lD , és
m
c
d
d
l
=
D
Dd
(A.37)
De les equacions (A.36) i (A.37) s’obté la relació entre la rigidesa aparent, kap, i la rigidesa de 
la molla, km,
2
÷÷
ø
ö
çç
è
æ
=
c
m
m
ap
d
d
k
k
(A.38)
Interessa seleccionar una molla amb la rigidesa més baixa possible, que no sobrepassi el valor 
màxim establert per la kap màx fixada anteriorment:
2
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çç
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æ
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m
c
màxapm d
dkk (A.39)
mm
N94,0
94,81
00,655,1
2
=÷
ø
ö
ç
è
æ
×£mk
A més, per a arribar a la força nominal en el contacte, la molla ha de poder donar una força, 
resultat de la substitució a l’equació (A.36),
N80,23
94,81
00,6530 =×=×=
m
c
nomm d
dFF
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A.9.3 Selecció de la molla de càrrega
L’estratègia utilitzada per a seleccionar la molla de càrrega és la següent: es cerca, 
primerament, una combinació dels paràmetres característics d’una molla (D, diàmetre mitjà de 
l’espira; d, diàmetre de fil; N, nombre d’espires; i L0, longitud inicial de la molla) que 
compleixi les següents condicions fixades:
- Rigidesa: Es fixa una constant de rigidesa desitjada k = 0,80 N/mm, lleugerament 
inferior a la calculada a l’apartat anterior (k = 0,94 N/mm).
- Vinclament: Com mostra la Fig. A.7, si el valor de l’expressió DL /0×u és inferior a 
2,6 es pot assegurar que no hi ha vinclament de la molla. Llavors, es fixa el valor 
màxim d’aquesta expressió en 2,5 per a tenir un cert marge de seguretat
( 5,2/0 £× DLu ). El coeficient d’esveltesa és, per a una molla guiada pels dos extrems, 
com és el cas, 5,0=u .
Fig. A.7 Condicions límit de vinclament i coeficient d’esveltesa
[RIBA, C. Disseny i càlcul de molles. P. 76]
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- Límit de la tensió tallant: Quan totes les espires es toquen (longitud de bloc), la 
tensió tallant que apareix no ha superar la tensió que provoca deformació plàstica en el 
material.  Es fixa llavors una MPa900=màxt .
- Força màxima: La força de la molla quan la deformació és màxima i s’arriba a la 
longitud de bloc es fixa en N75,29%125 == màxbloc FF
- Material: La molla està fabricada de fil d’acer per a molles, que és el més comú i el 
de més fàcil obtenció. Algunes de les característiques d’aquest material són: E = 210 
GPa, G = 80 GPa, Rm = 1500 ~ 1900 MPa, r = 7,8 g/cm3. [RIBA, C. Disseny i càlcul 
de molles. P. 22]
La Taula A.7 mostra algunes possibles combinacions dels paràmetres característics de la 
molla que compleixen les condicions citades anteriorment, mitjançant les següents equacions:
( )
2D
dpGd
bloc ×
-××
=
p
t , (A.40)
on p és el pas d’una espira en repòs, i
màxbloc D
dF tp ×
×
×
=
8
3
(A.41)
D [mm] d [mm] N Lo [mm] u · L0 / D
11 1,03 10,45 54,27 2,47
13 1,09 7,91 52,12 2,00
14 1,11 6,99 51,31 1,83
15 1,14 6,23 50,63 1,69
16,76 1,18 5,18 49,65 1,48
18,29 1,22 4,48 48,98 1,34
21,46 1,28 3,43 47,93 1,12
Taula A.7 Combinacions dels paràmetres de la molla que compleixen les condicions fixades
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La corba de la Fig. A.8 mostra les possibles combinacions de L0 i D d’una molla que 
compleixen les condicions fixades anteriorment.
47
48
49
50
51
52
53
54
55
10 11 12 13 14 15 16 17 18 19 20 21 22 D [mm]
L0 [mm]
Fig. A.8 Combinacions de L0 i D d’una molla que compleixen les condicions fixades
Finalment, s’ha cercat una molla comercial que acompleixi els requisits de disseny de la 
molla. La molla seleccionada, LC 045H 08 de Lee Spring®, té els paràmetres característics 
que mostra la Taula A.8.
D [mm] d [mm] N L0 [mm] k [N/mm] DL /0×u bloct [MPa]
Lbloc
[mm]
Fbloc
[N]
14,1 1,14 7,26 50,8 0,83 1,80 855,39 11,25 32,25
Taula A.8 Característiques de la molla LC 045H 08 de Lee Spring®
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A.10 Manegament per interferència de la politja amb l’eix del motor
La unió de l’eix del motor amb la politja motriu es fa per manegament per interferència. La 
Taula A.9 resumeix les característiques de l’eix del motor i de la politja motriu.
Eix Politja
Material: Acer
mm8 005,0 011,0
-
-=d
Eeix = 205 GPa
neix = 0,27
Material: Llautó
mm8 023,0 045,0
-
-=intd
mm74,13=extd
Epolitja = 115 GPa
npolitja = 0,33
Re = 540 MPa
Taula A.9 Característiques de l’eix del motor i de la politja motriu
Per al càlcul de la interferència i de les tensions aparegudes se segueix el procediment indicat 
en el manual I.N.S.A. Modélisation des systèmes mécaniques (2006, p. 149)
Primerament es defineix la interferència màxima i mínima respectivament com
politjaeixmàx LTILTS -=D (A.42)
politjaeixmín LTSLTI -=D (A.43)
essent:
Límit de tolerància superior del diàmetre de l’eix: LTSeix = 7,995 mm
Límit de tolerància inferior del diàmetre de l’eix: LTIeix = 7,989 mm
Límit de tolerància superior del diàmetre del forat de la politja: LTSpolitja = 7,977 mm
Límit de tolerància inferior del diàmetre del forat de la politja: LTIpolitja = 7,955 mm
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La pressió de contacte degut una interferència D, per a un eix massís és
( )eix
eix
N
politja
Next
extN
politja
N
E
d
dd
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nn -×
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(A.44)
Les tensions que apareixen a la politja, degudes a la interferència amb l’eix, es poden calcular 
amb les següents expressions:
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I la tensió equivalent de Von Mises també es pot calcular com
qq sssss ×-+= rrVMeq
22 (A.47)
Finalment, el parell transmissible per la unió és
mpG ××××= pld Nbletransmissi
2
2
1
(A.48)
essent l = 22,2 mm la longitud en contacte i m el coeficient de fregament entre les superfícies. 
En el cas d’una superfície d’acer en contacte amb una de llautó, m = 0,06.
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La Taula A.10 mostra els resultats de les expressions anteriors per a una interferència màxima 
i una interferència mínima.
Interferència màxima Interferència mínima
D [mm] 0,040 0,012
p [MPa] 207,78 62,37
sr [MPa] -207,78 -62,37
sq [MPa] 420,92 126,34
seq VM [MPa] 554,80 166,53
Gtransmissible [N·m] 27,82 8,35
Taula A.10 Resultats dels càlculs de la interferència entre l’eix i la politja
En el cas en què la interferència sigui màxima el material de la politja plastifica lleugerament 
ja que seq VM = 554,80 MPa i el límit elàstic del material és Re = 540 MPa. Pel que fa al parell 
transmissible per la unió, el parell a transmetre pel motor és, com a màxim, Gmotor = 0,41 N·m,
mentre que la unió de l’eix del motor amb la politja motriu assegura, en cas d’interferència 
mínima, un parell transmissible Gtransmissible = 8,35 N·m.
Així, el coeficient de seguretat que garanteix una bona unió entre l’eix i la politja és
4,20
41,0
35,8
===
motor
bletransmissi
sC G
G
(A.49)
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A.11 Càlculs del motor
El parell que el motor ha de donar en cada instant, per a vèncer les forces de fregament Ff i 
poder donar al carro l’acceleració necessària, és
aG ×+×= eqpolitjafmotor JrF , (A.50)
essent a l’acceleració angular del rotor del motor, rpolitja el radi primitiu de la politja, i Jeq la 
suma del moment d’inèrcia del motor, Jmotor, i el moment d’inèrcia del carro reduït a l’eix del 
motor, 
redcarro
J .
politjar
a
=a (A.51)
redcarromotoreq
JJJ += (A.52)
El carro, de massa mcarro, té un moment d’inèrcia, reduït a l’eix del motor, definit per 
l’expressió
2
. politjacarrocarro
rmJ
red
×= (A.53)
Les especificacions mecàniques de funcionament i els moments d’inèrcia dels elements en 
moviment prenen els valors de la Taula A.11 i la Taula A.12 respectivament.
a 9,5 m/s2
v 2,8 m/s
Ff 42,88 N
rpolitja 7,76 mm
mcarro 1,393 kg
Taula A.11 Especificacions mecàniques de 
funcionament
redcarro
J 83,88 kg·mm2
Jmotor 320 kg·mm2
Jeq 403,88 kg·mm2
Taula A.12 Moments d’inèrcia
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La intensitat del corrent, I, consumit pel motor en cada instant es pot calcular per mitjà de 
l’expressió  
T
motor
k
II G+= 0 (A.54)
i la tensió en borns del motor, U, en funció de la velocitat angular del rotor del motor, w, és
w×+×= ekRIU (A.55)
essent
politjar
v
=w (A.56)
I0, kT, ke i R són les constants característiques del motor que, per al motor DunkermotorenÒ
GR80X80, prenen els valor de la Taula A.13.
GR80X80
Kt 0,12 N·m/A
Ke 0,12 V/(rad/s)
I0 0,365 A
R 0,54 W
Jmotor 320 kg·mm2
IN 5,95 A
Taula A.13  Característiques del motor DunkermotorenÒ GR80X80
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Així, per al perfil trapezoïdal de velocitats més exigent previst per a la màquina (a = 9,5 m/s2, 
v = 2,8 m/s, Ff = 42,88 N), els resultats dels càlculs anteriors són els de la Taula A.14, 
representats a la  Fig. A.9.
Imàx [A] Umàx [V] IRMS [A] Gmàx [N·m]
7,07 47,01 4,91 0,80
Taula A.14 Resultats per al motor GR80X80
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Fig. A.9 Perfils de la intensitat i de la tensió del motor GR80X80
Per a obtenir aquestes prestacions (mateixes acceleració, velocitat i càrrega dels contactes)
utilitzant el motor DunkermotorenÒ GR63X55, que té les característiques mostrades a la 
Taula A.15, es consumiria la tensió i la intensitat mostrades a la Taula A.16
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GR63X55
Kt 0,105 N·m/A
Ke 0,105 V/(rad/s)
I0 0,42 A
R 1,4 W
Unom 40 V
Jmotor 75 kg·mm2
IN 2,2 A
Taula A.15 Característiques del motor DunkermotorenÒ GR63X55
Imàx [A] Umàx [V] IRMS [A] Gmàx [N·m]
4,73 27,18 2,70 0,45
Taula A.16 Resultats per al motor GR63X55
Així, es descarta la utilització del motor GR63X55 perquè, tot i ser més petit i tenir el seu 
rotor menys inèrcia, la intensitat del corrent elèctric que consumiria seria més del doble del 
nominal en els pics d’acceleració i també seria superior el valor quadràtic mitjà al llarg d’un 
cicle. Es podria pensar en reduir el diàmetre de la politja motriu, i per tant el parell i la 
intensitat necessaris, però la tensió augmentaria, i s’acurçaria la vida de la corretja a causa 
d’una flexió més accentuada.
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A.12 Freqüències d’excitació en el banc
Alguns elements giratoris del banc d’assaig són susceptibles de generar vibracions, de 
freqüència variable en funció de la velocitat del carro, vcarro. S’han considerat 4 possibles 
fonts de vibracions:
- El gir de la politja boja del tensor de la corretja, amb una freqüència d’excitació
r
vf carro
××
=
p21
, on r = 10,50 mm és el radi de la politja boja.
- El gir de la politja boja motriu, amb una freqüència d’excitació 
r
vf carro
××
=
p22
, on r = 
7,76 mm és el radi de la politja motriu.
- La discontinuïtat en el parell motor deguda al contacte entre escombretes i delgues. En 
aquest cas la freqüència d’excitació és delguesNff ×= 23 , on Ndelgues és el nombre de 
delgues del rotor.
- Les dents de la politja motriu, amb una freqüència d’excitació dentsNff ×= 24 , on Ndents
és el nombre de dents de la politja.
La Taula A.17 mostra algunes de les freqüències d’excitació degudes a les 4 fonts de 
vibracions citades anteriorment, en funció de la velocitat lineal del carro.
vcarro [m/s]
0,5 1 1,5 2 2,5 2,8
Politja boja f1 [Hz] 7,58 15,16 22,74 30,32 37,89 42,44
Politja motriu f2 [Hz] 10,25 20,50 30,76 41,01 51,26 57,41
Discontinuïtat en el parell f3 [Hz] 123,03 246,05 369,08 492,10 615,13 688,95
Dents de la politja motriu f4 [Hz] 246,05 492,10 738,16 984,21 1230,26 1377,89
Taula A.17 Freqüències d’excitació del banc, en funció de la velocitat del carro
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El coneixement de les freqüències d’excitació presents al banc d’assaig pot ajudar al 
manteniment preventiu dels components que el formen. Mitjançant una anàlisi periòdica de 
les vibracions del banc en funcionament es podran diagnosticar algunes possibles fallades, i 
procedir a la substitució de les parts afectades.
A.13 Força exercida per la molla de flexió de l’estri de mesura
Per a prendre les mesures del desgast dels contactes correctament, cal encaixar l’estri de 
mesura entre l’estructura del carro i el suport del tros de coixinet. En aquest encaixament s’ha 
d’assegurar que el conjunt de l’estri no bolqui pel seu propi pes i que en cap moment no es 
perdi contacte amb la barra.
La posició del centre de masses del conjunt de l’estri de mesura, amb origen el centre de la 
barra (O) es defineix, a partir de les masses dels 3 components que el formen i els seus 
respectius centres de masses, per la següent expressió:
comparadorgrapaforquilla
comparadorcomparadorGgrapagrapaGforquillaforquillaG
G mmm
mymymy
y
++
×+×+×
= (A.57)
La Taula A.18 i la Taula A.19 mostren respectivament la massa i la posició del centre de 
masses (coordenada Y respecte al centre de la barra) dels elements que componen l’estri de 
mesura, així com també de l’estri en la seva totalitat.
Massa de la forquilla mforquilla 55 g
Massa de la grapa mgrapa 24 g
Massa del comparador mcomparador 500 g
Massa total m 579 g
Taula A.18 Massa total de l’estri de mesura i massa dels 3 components que el formen
Pàg. 34 Annexes
yG forquilla 41 mm
yG grapa 71 mm
yG comparador 90 mm
yG 85 mm
Taula A.19 Coordenada Y del centre de masses de l’estri de mesura i dels 3 components que el formen
Com es pot apreciar a la Fig. A.10, sobre l’estri de mesura actuen 6 forces:
- Una força FA, de contacte de la barra amb la V de la forquilla, que forma un angle a = 
30º amb el pla horitzontal.
- Una força FB, ortogonal a FA, que forma un angle b = 60º amb el pla horitzontal.
- Una força de reacció deguda a la força del palpador, FR. El proveïdor del comparador 
indica que el valor d’aquesta força és FR = 2 N.
- Una força vertical de contacte amb l’estructura del carro, FC, aplicada a una distància 
yC = 75 mm del centre de la barra.
- Una força exercida per les dues làmines de flexió per evitar el bolcament, FD, aplicada 
a una distància zD = 12 mm del centre de la barra. 
- El pes del conjunt de l’estri, P = m·g, aplicat a una distància yG = 85 mm  del centre de 
la barra.
Fig. A.10 Diagrama de forces a l’estri de mesura
G
 O
D C
 PFC
FDFA
FB
FR
a
 b
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Per a calcular les forces de reacció es planteja el problema con un problema estàtic i 
s’escriuen les 3 equacions següents:
å = 0VF 0sinsin =-×++× PFFF ACB ab (A.58)
å = 0HF 0coscos =-×+×+ DABR FFFF ab (A.59)
å = 0OM 0=×-×-× PyFzFy GDDCC (A.60)
En el cas límit, just abans de la bolcada, la forquilla perd contacte amb la barra en el punt B, 
FB = 0. Així, substituint en les equacions anteriors, es dedueix que la força mínima que han de 
fer les molles de flexió per a evitar la bolcada de l’estri és 
FD mín = 3,2 N
Els valors de les forces de reacció en aquest cas límit de bolcada són:
FA = 1,4 N
FB = 0 N
FC = 6,9 N
FD = 3,2 N
Per al dimensionament de les dues molles de flexió, es desitja que cada molla exerceixi una 
força F = 7 N per a assegurar un coeficient de seguretat superior a 4,
4,4
2,3
72
=
×
=SC
La molla es considera com una làmina en voladís de longitud L, amplada b i altura h. A més, 
per a aquests tipus de làmina a flexió es consideren els factors de la Taula A.20 [RIBA, C. 
Disseny i càlcul de molles. 1996, p. 32].
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Factor de força l1 1
Factor de desplaçament l2 1/3
Factor de rigidesa l3 3
Taula A.20 Factors de càlcul per a una làmina en voladís
La força exercida per la làmina, F, el desplaçament del punt de contacte, d, i la rigidesa a 
flexió de la làmina, K, es poden calcular, respectivament, per mitjà de les expressions 
següents:
sl ××=
L
W
F f1 (A.61)
Eh
L s
ld ×
×
×=
2
2
2
(A.62)
E
L
hbK ×
×
×
×= 3
3
3 12
l (A.63)
Per un procés de càlcul iteratiu s’arriba finalment a definir una làmina d’acer per a molles al 
C, amb la geometria i les característiques detallades a la Taula A.21.
Longitud L 16,0 mm
Amplada b 8,0 mm
Altura h 0,5 mm
Moment resistent a flexió Wf 0,33 mm3
Mòdul d’elasticitat E 210 GPa
Rigidesa a flexió K 12,8 N/mm
Força F 7 N
Desplaçament d 0,5 mm
Tensió de Von Mises sVM 336 MPa
Taula A.21 Característiques de la làmina d’acer per a molles al C
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Per a encaixar l’estri, la molla arriba a una flexió d = 1,2 mm. Aquest no és el punt de 
funcionament de la molla però cal que aquesta no es deformi plàsticament per a aquesta 
flexió, ni tampoc per a una deformació màxima dmàx = 2 mm, que és quan la làmina arriba al 
topall. Amb una anàlisi per elements finits (Fig. A.11) es comprova que la tensió de Von 
Mises màxima, per a una flexió dmàx = 2 mm, és sVM màx = 970 MPa. La tensió de límit elàstic 
de l’acer per a molles al C és, com a mínim, Rm = 1200 MPa i, per tant, s’obté un coeficient de 
seguretat
2,1
970
1200
===
màxVM
m
S
RC
s
(A.64)
Fig. A.11 Resultat de l’anàlisi per elements finits de la flexió de la làmina, per a un desplaçament del punt 
de contacte d = 2 mm
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A.14 Desviació en la mesura del desgast deguda a les variacions de 
temperatura
Com s’ha vist a la memòria d’aquest projecte, el banc d’assaig ha estat dissenyat per a 
funcionar a temperatura ambient dins les instal·lacions de l’empresa, on la temperatura de 
referència és de 25 ºC.
S’ha fet un estudi per elements finits de la dilatació de l’estri de mesura i com aquesta pot 
afectar a la precisió de les mesures preses. Prenent com a temperatura de referència T = 25 ºC, 
per a una variació de temperatura DT = 5 ºC s’obté que el desplaçament horitzontal en la 
direcció de la mesura, Y, entre la barra i la grapa que suporta el comparador, és de 1,0 mm, tot 
i que la suma vectorial del desplaçament en els tres eixos és 3,7 mm com a màxim (Fig. A.12).
Fig. A.12 Resultat de l'anàlisi per elements finits de la dilatació de l'estri de mesura degut a variacions de 
temperatura de 5 ºC, respecte a una temperatura de referència de 25 ºC.
Així, cal tenir en compte que a la pròpia precisió del comparador s’ha de sumar una 
imprecisió de 1 mm deguda a la dilatació tèrmica de l’estri. És, doncs, fonamental controlar la 
temperatura ambient i fixar correctament l’origen de referència de la mesura.
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B Fotos del banc
Pàg. 40 Annexes
Disseny i construcció d’un banc d’assaig de desgast de coixinets lineals de plàstic Pàg. 41
C Catàlegs
Aquest annex inclou informació dels components de catàleg que incorpora el banc d’assaig 
dissenyat. També inclou informació d’alguna alternativa considerada en el procés de disseny.
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E Contingut del CD
- Memòria [\Memòria.pdf]
- Annexes [ \Annexes.pdf]
- Model 3D del banc, en format PKG [\Model 3D\BancDC.pkg]
- Model 3D del banc, en format EASM [\Model 3D\BancDC.easm]
- Model 3D del banc, en format STP [\Model 3D\BancDC.stp]
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Annex F:  Plànols
1 CONJUNT BANC
2 CONJUNT CARRO
3 BASE BANC
4 SUPORT BARRA
5 SUPORT MOTOR
6 SUPORT TENSOR CORRETJA
7 CARRO – A
8 CARRO – L1
9 CARRO – L2
10 CARRO – I
11 CARRO – X
12 SUPORT COIXINET
13 PALANCA
14 REGULADOR COMPRESSIÓ
15 TAPA NUS CORRETJA
16 GRAPA NUS CORRETJA
17 CONJUNT APARELL MESURA
18 FORQUILLA COMPARADOR
19 MOLLA FLEXIÓ
20 BASE ESTRI REFERÈNCIA
21 RECOLZAMENT ESTRI REFERÈNCIA
22 SUPORT INFERIOR BARRA ESTRI REFERÈNCIA
23 SUPORT SUPERIOR BARRA ESTRI REFERÈNCIA
24 BARRA ESTRI REFERÈNCIA
25 PEÇA REFERÈNCIA ESTRI REFERÈNCIA
26 COBERTA


























